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Optimalizace výfukového potrubí přeplňovaného zážehového motoru 
DP, ÚADI, 2010, str. 67, obr. 75. 
 
Diplomová práce je zaměřena na konstrukční návrh sběrného potrubí přeplňovaného 
zážehového motoru. Specifikuje především možnosti vhodného spojení potrubí do 
samostatných větví tvořících výfukový systém s následnou CFD analýzou.  
 
 
Klíčová slova:  sběrné potrubí,  numerický model turbulence, měnič pulzací, 
hmotnostní   tok 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Abstract 
Michal ANDRYS 
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DP, IAE, 2010, 67 pp., 75 fig. 
 
The Diploma thesis is oriented on the design of exhaust manifold for si turbo engine. It 
specifies suitable manifold connection to the separate branches, folowed by CFD analysis. 
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Úvod 
 
V současné době, charakterizované stále většími nároky na velké výkony motorů při 
stále menší spotřebě paliva, prodělává již tak dlouho používané přeplňování konstrukčního 
zdokonalování, a to především za účelem zvyšování účinnosti spalovacího motoru. S tímto 
vývojem související přeplňování turbodmychadly taktéž dosáhlo od počátků své existence 
obrovského rozmachu.  
 
Úkolem této práce bude získání informací a poznatků daného směru pro konstrukční 
návrh sběrného potrubí turbodmychadlem přeplňovaného zážehového motoru. Práce by měla 
poskytnout jeden z možných směrů, kterého se lze držet při podobném návrhu. 
 
Z důvodu složitosti konstrukce dnešních výfukových systémů není snadné rozdělit 
sběrné potrubí na konkrétní typy či provedení. I přesto se moderní sběrné potrubí vyznačují 
určitými rysy přiřaditelnými do konkrétních skupin výfukových systémů přeplňovaných 
motorů. Popis těchto jednotlivých typů je úkolem rešerše této práce. 
 
Hlavním cílem práce je zaměření na maximální účinnost turbodmychadla zajištěnou 
nalezením nejvhodnější varianty spojení do jednotlivých větví, tvořících sběrné potrubí, 
k přenesení největšího hmotnostního toku výfukových plynů s co nejmenšími ztrátami za 
pomoci CFD analýzy. K tomu bude nutné ujasnění a stanovení takových zjednodušujících 
předpokladů, které by podobný konstrukční návrh z časového hlediska a nároků na výpočetní 
techniku usnadnily a přitom nezkreslily získané výsledky. 
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1 Funkce výfuku 
 
Výfukový systém slouží ke snižování hluku, který motor vytváří při spalování paliva, 
a následnému odvodu spalin. Zabraňuje také pronikání výfukových plynů do vozu i do 
ovzduší. Celé výfukové potrubí by mělo svým naladěním přispívat ke snižování emisí 
výfukových plynů a k maximálnímu výkonu při co nejmenší spotřebě paliva. 
Výfukový systém je jedno z nejvíce namáhaných součástí na automobilu. Pracuje v 
extrémních podmínkách, jako jsou veliké rozdíly teplot, tak i extrémní tepelné zatížení, které 
se někdy pohybuje až do 1000°C, naproti tomu je poškozován agresivními kyselinami, 
spalovaným palivem a také silnými vibracemi. Z vnějšího prostředí je výfuk vystaven 
působení písku, kamení, soli a různých jiných materiálů, jenž jsou na vozovce. Mechanická 
namáhání, jako prudká pnutí a ohyby, mohou způsobit únavové lomy na soustavě. [1] 
 
 
2 Užívané výfukové systémy 
 
Informace uvedené v této kapitole jsou čerpány z [1], [2], [3], [4], [7], [14]. 
 
Přenos energie výfukových plynů k turbíně je obvykle spojen se značnými ztrátami. 
Využití této energie v pístovém stroji předpokládá přenos energie ve formě tlakové energie. 
Na místě pístového stroje by mohla být ovšem turbína, navazující na potrubí velmi malého 
objemu, v němž je (v ideálním případě) tlak rovný tlaku ve válci. Turbína by pracovala se 
silně proměnlivým entalpickým spádem. Toto je princip ideálního pulzačního výfukového 
systému.  
Nemá-li ve výfuku docházet k nevratným změnám, typickým pro expanzi plynu 
z válce, na konstantní tlak v potrubí, musí být ventil upraven jako rozváděcí kolo turbíny, 
v němž se tlaková energie převede na kinetickou. Ve formě kinetické energie se pak při 
stálém tlaku transportuje energie výfukových plynů k oběžnému kolu turbíny. To je naopak 
princip ideálního rovnotlakého výfukového systému.  
 
 
2.1 Pulzační přeplňování 
 
Charakteristickým znakem je skutečnost, že podle pořadí zapalování jsou napojeny 
jeden, dva nebo tři (výjimečně čtyři) válce na jednu větev přívodního potrubí, které je 
napojené na jednu sekci rozváděcího kola turbíny. Když je objem přívodního potrubí malý 
(tzn., že jeho průměr přibližně odpovídá průměru výfukového kanálu na výstupu z hlavy a 
délka je podle konstrukčních možností co nejkratší), pak  se převážná část energie dopraví 
k turbíně tlakovými, rychlostními a tepelnými vlnami. Tyto pulzy vznikají při otevírání 
výfukových ventilů a spojením prostoru válce s výfukovým potrubím.  
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Základní představu o pulzačním výfukovém systému si lze vytvořit podle Obr. 1, na 
němž je uveden indikátorový diagram jednoválcového vznětového motoru. Relativně úzké 
výfukové potrubí malého průměru zabezpečuje, že kinetická energie, vznikající těsně za 
výfukovým ventilem (nárůst tlaku a omezení ztrát škrcením), se výrazně nemění náhlou 
expanzí (např. při vstupu do velkého objemu potrubí). Energie je přenášena k turbíně formou 
tlakových vln šířících se rychlostí zvuku. Tlakové vlny ovlivňují i rychlost proudění plynu 
před turbínou. Pulzující průběh tlaku pvy přichází k turbíně s určitým časovým zpožděním. 
Plnící tlak pp je prakticky konstantní. Po dobu výfuku tlak ve válci pv klesá, v určitých místech 
se blíží tlaku pvy . Když se na jednu společnou větev výfukového potrubí malého průřezu 
napojí více válců, může se částečně potlačit nestacionárnost  proudění, jenž zhoršuje účinnost 
turbíny. Pulzace přidaných válců pomohou vyplnit mezery v tlakovém diagramu (když např. 
tlak pvy  klesne na hodnotu tlaku okolí po). Jakmile se např. napojí tři válce na jednu větev 
s fázovým posunem 240°, budou tlakové vlny postupovat jedna za druhou, přičemž se budou 
vzájemně jen málo ovlivňovat.  
 
 
Obr. 1  Průběh tlaku plnění (pp), tlaku ve válci (pv) a ve výfuku (pvy) u pulzačního výfukového 
systému jednoválcového motoru. [2] 
 
 
Výhody: 
- vyšší efektivní účinnost celého oběhu spolu s turbodmychadlem vzhledem k lepšímu 
využití energie výfukových plynů.   
- větší výkon turbíny a tím i vyšší plnící tlak a větší množství vzduchu. To má za 
následek mimo jiné i lepší pružnost motoru.  
- díky rychlému přenosu energie výfukových plynů k turbíně je rychlejší nárůst výkonu 
dmychadla, a tedy i rychlejší dodávka většího množství vzduchu.  Motory s pulzačním 
systémem mají příznivější přechodové režimy.  
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Nevýhody: 
- výfukový systém je složitější a s tím souvisí i vyšší cena. Patří k tomu i náročnější 
konstrukce turbíny s více vstupy. Turbína má nižší účinnost.  
 
Pulzační přeplňování se s výhodou používá u motorů s počtem válců dělitelným třemi, 
u motorů s menším počtem válců a motorů s častým provozem v nízkých zatíženích a 
otáčkách. Tento systém je výhodný i při vysokých nárocích na rychlé změny zatížení motoru 
(malý objem potrubí přispívá k rychlému dosažení jmenovitého plnícího tlaku).  
 
 
2.2 Rovnotlaké přeplňování 
 
Výfuky jednotlivých válců jsou napojeny na jedno společné přívodní potrubí k turbíně. 
Potrubí má dostatečně velký objem.  Tlakové vlny vznikající při výfuku jednotlivých válců se 
v nádobě interferencí vzájemně ruší. Turbína potom pracuje s přibližně konstantním tlakem a 
teplotou na vstupu. Plnící tlak je potom stejný nebo jen o málo vyšší než tlak plynů před 
turbínou a vyplachování válců (zejména při částečném zatížení) není tak účinné kvůli 
nedostatečnému rozdílu těchto tlaků.  
Opět si vysvětlíme princip pro jednoválcový čtyřdobý vznětový motor. Velký objem 
výfukového potrubí způsobuje, že tlak ve výfukovém potrubí pvy zůstává v podstatě 
konstantní. Při výfuku klesne tlak ve válci pv skoro na hodnotu tlaku pvy. 
 
 
Obr. 2 Průběh tlaku plnění (pp), tlaku ve válci (pv) a ve výfuku (pvy) u rovnotlakého 
výfukového systému jednoválcového motoru. [2] 
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Výhody: 
- výfukový systém je jednoduchý, má menší rozměry i hmotnost než impulzový. I 
turbína má menší rozměry a disponuje vyšší účinností. Její konstrukce je rovněž 
jednodušší a s jedním vstupem.  
 
Nevýhody: 
- nižší tepelná a tím i celková účinnost oběhu. 
- menší výkon turbíny a menší plnící tlak.  
- vzhledem ke stálému protitlaku ve výfukovém potrubí je menší účinnost vyplachování 
válce.  
- menší pružnost motoru, horší přechodové režimy a pomalejší akcelerace. 
- směšovací úsek je poměrně krátký a nepostačuje k dostatečnému promísení hnacích 
proudů plynů, potřebného k nejvyššímu využití erekčního účinku před turbínou. 
 
Spolu s rovnotlakým systémem se používají systémy s měniči pulzací, převážně u 
motorů s počtem válců nedělitelných třemi. Další variantou použití tohoto systému jsou 
systémy s modulárními měniči. Podmínkou jejich úspěšného použití je vysoká účinnost 
turbodmychadla. Nejvyšších účinností motoru ve jmenovitém bodě se však nepochybně 
dosáhne klasickým rovnotlakým systémem. 
 
 
2.3 Konkrétní uspořádání pulzačního a rovnotlakého výfukového systému 
 
 
2.3.1 Klasické pulzační systémy 
 
Systémy se třívstupovými sekcemi jsou ideální a používají se stále i pro vysoké stupně 
přeplňování, neboť zaručují dobrou účinnost turbíny i dobré proplachování. 
 
 
Obr. 3  Pulzační systém s třívstupovými sekcemi šestiválcového motoru. [3] 
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Obr. 4  Ocelové dvouplášťové sběrné potrubí s třívstupovými sekcemi motoru BMW N55 
s dvoukomorovým turbodmychadlem twin-scroll. [9] 
 
 
Když se zapojí do sekce dva válce, dochází ke značnému poklesu tlaku před turbínou. 
Účinnost turbíny se snižuje, její průřez pro jednu sekci je relativně malý a tlaková vlna má 
vysokou amplitudu. Vyprazdňování válce se zpomaluje a práce pístu během výfukového 
zdvihu roste. Proto není proplachování na takové úrovni jako u třístupňových sekcí.  
 
 
Obr. 5 Pulzační systém s dvouvstupovými sekcemi osmiválcového motoru. [3]  
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Obr. 6 Ocelové sběrné potrubí s dvouvstupovými sekcemi čtyřválcového motoru uspořádání 
„boxer“ s dvoukomorovým turbodmychadlem twin ball (alternativa k twin scroll). [11] 
 
 
Čtyřstupňové sekce omezují proplachování silně, zejména u válců, jejichž zápaly 
následují po sobě a jejich vzdálenost je malá. Na Obr. 7 válec 6 ruší proplachování válce 7. 
 
 
 
Obr. 7  Pulzační systém se čtyřvstupovými sekcemi osmiválcového motoru. [3]  
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2.3.2 Systémy s měniči pulzací 
 
Jedná se o řešení především pro motory, jejichž počet válců není dělitelný třemi. 
Jednoduchý měnič pulzací, který spojuje vždy dvě sekce výfukového potrubí, mění ve své 
dýze část tlakové energie na kinetickou. Přenos energie je pulzační a těsně před vstupem do 
turbíny se energie přemění na přibližně rovnotlaký způsob. Tím snižuje amplitudu tlakové 
vlny v místě spojení potrubí. Dále působí expanze plynu do obou potrubí, připojených 
k měniči. Ve směšujících se nestejně rychlých proudech se může projevit i ejekční efekt 
podporující proplachování. Především však působí prodloužení dráhy chodu tlakové vlny 
mezi rušícími se válci.  
 
Obr. 8  Systém s měniči pulzací osmiválcového motoru. [3] 
 
 
Pro každý motor je třeba měnič přizpůsobit změnou poměru ploch Sh a Sp, protože 
plocha Sh je zpravidla daná vstupním průřezem pro turbínu. Průběh tlaku v hrdle je stabilnější 
a průměrná účinnost turbíny se zvýší. Většina dnešních měničů je navrhována na 
kompromisním principu minimálních energetických ztrát na měniči a dostatečném potlačení 
vzájemného ovlivňování se jeho vstupních větví. 
Měnič pulzací, nazývaný také pulse-converter, pracuje tak, že v dýzové části se část 
energie tlakových vln přemění v kinetickou energii. Při vstupu urychlené vlny do směšovací 
části vzniká ejektorový efekt, takže nedochází k narušení tlakových vln v druhé připojené 
větvi. Část kinetické energie, vzniklé v dýzové části, se v difuzorové části opět změní 
v tlakovou. 
 
Obr. 9  Průrež měniče pulzací. [4] 
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2.3.3 Sdružený měnič pulzací 
 
Spojením více sekcí do jednoho měniče se dosáhne omezení odražené tlakové vlny. 
Tento měnič již vytváří kompromis mezi pulzačním a rovnotlakým systémem. Jde o 
minimalizování tlakových interferencí, čehož se dá dosáhnout kombinací průřezů v dýzách, 
spojením velkého počtu válců (tím se potlačí vliv tlakové vlny jednoho válce na jiný) a 
spojením těchto válců na relativně velký vstupní průřez turbíny.  
 
 
Obr. 10  Sdružený měnič pulzací řadového osmiválcového motoru. ( D-dýza, S-sběrač). [3] 
 
 
 
 
Obr. 11  Ocelové potrubí se sdruženým  měničem pulzací řadového čtyřválcového motoru. 
[13] 
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2.3.4 Systémy s modulárním měničem 
 
Malý objem mezi každým výfukovým ventilem a dýzou působí jako vyrovnávací 
zásobník plynu. Kinetická energie, která však zdaleka nedosahuje úrovně tlakové energie, se 
před turbínou přemění v tlakovou v difuzoru. Velkou výhodou je konstrukční jednoduchost. 
Přednostně se uplatňuje u vysoce přeplňovaných motorů, opět jako kompromis obou 
základních systémů. V podstatě se jedná o variantu rovnotlakého výfukového systému.  
 
 
Obr. 12  Výfukový systém s modulárním měničem řadového osmiválcového motoru. [3] 
 
Ze skutečných měření na motorech se sdruženým měničem pulzací a modulárním 
měničem vyplývá, že oba dva způsoby jsou z hlediska dosahovaných parametrů motoru 
prakticky rovnocenné.  
 
 
Obr. 13  Typický průřez výfukové větve. [4] 
 
 
2.3.5 Rovnotlaké systémy 
 
Tento systém se zpravidla skládá z krátkých nátrubků spojujících výfukové kanály 
v hlavě válců a ústících do jedné společné trubky o dostatečně velkém objemu. Nátrubky 
směřují do výfukové roury pod ostrým úhlem a v místě vyústění jsou dýzovitě zúženy. Osy 
nátrubků a osa výfukové roury jsou různoběžné. Průřez roury je stanoven tak, aby se k turbíně 
přivedla co největší část kinetické energie proudu plynů, ve kterou se proměnila část tlakové 
energie plynů. Nejmenší délka směšovacího úseku výfukové roury, v níž se vyrovnává 
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rychlostní pole proudu plynů vytékajících z dýzy nátrubku a proudu ve výfukové rouře, je 
dána vzdáleností turbodmychadla od prvního válce motoru nebo roztečí válců.  
Objem sběrného potrubí klasického rovnotlakého systému, vztažený na jeden válec, se 
pohybuje v rozmezí (1 až 1,5) Vz1, přičemž vyšší hodnoty platí pro menší počet válců. 
Difuzory se tvarují s úhlem rozevření cca 8° po celé délce. Tímto systémem lze dosáhnout 
vůbec nejvyšších účinností přeplňovaného motoru. 
Rovnotlaké sběrné potrubí se často využívá v případech stacionárních motorů a 
v mnoha případech současných zážehových přeplňovaných vozidlových motorů. Potrubí je 
přitom co nejkratší a vývod bývá obvykle uprostřed směřován dolů, jako je např. na Obr. 17. 
 
 
 
Obr. 14  Rovnotlaký výfukový systém řadového osmiválcového motoru. [3]   
 
 
 
 
Obr. 15  Spojení nátrubku se spojovací rourou (10 – nátrubek, 7 – spojovací potrubí). [4] 
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Obr. 16  Příklad rovnotlakého litinového sběrného potrubí osmiválcového „V“motoru. [11] 
 
 
 
2.4 Rozdělení sběrného potrubí podle materiálu 
 
 
2.4.1 Sběrné potrubí z litiny 
 
U starších motorů osobních a nákladních automobilů bylo nejčastěji odlito z šedé 
litiny. Tyto „svody“ ale můžeme samozřejmě vidět i u moderních motorů. Výhodou tohoto 
provedení je dobrá odolnost proti oxidaci za vysokých teplot, dostatečná pevnost, schopnost 
pohlcovat hluk, vibrace a v neposlední řadě nízká cena. Litina taktéž umožňuje volbu 
složitějších tvarů s rozmanitými průřezy. 
K nevýhodám patří vysoká hmotnost, značný odvod tepla do okolního prostředí, jenž 
má za následek pomalejší náběh katalyzačního tlumiče do činnosti. Spolehlivá katalytická 
reakce začíná působit až při teplotě povrchu katalyzátoru cca 320°C. Umístěním katalyzátoru 
co nejblíže k hlavě válců můžeme dobu nástupu katalytické reakce urychlit.  
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Obr. 17  Sběrné potrubí vyrobené z šedé litiny určené pro  motor 2.0 l TFSI. [10] 
 
 
 
2.4.2 Ocelové sběrné potrubí 
 
Výrobci automobilů používají v dnešní době stále častěji výlisky z relativně tenkého 
žáropevného a korozivzdorného plechu, jako je na Obr. 18 a Obr. 19. Tepelnou izolaci 
zajišťuje vzduchová vrstva vytvořená vnějším pláštěm, jenž bývá nejčastěji svařovaný. Toto 
skládané potrubí se vyznačuje malou hmotností, dobrou tepelnou izolací a tlumícími účinky 
vibrací i hluku. Velkou výhodou je, že při teplotách vyšších jak 650°C se stává vzduchová 
izolační vrstva pro infračervené záření průzračnou a omezuje tak přehřívání katalyzátoru. 
Nevýhodou je pochopitelně složitější konstrukce a vyšší cena.  
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Obr. 18  Dvouplášťové ocelové sběrné potrubí vidlicového osmiválcového motoru z vozu 
BMW X5 M. [9] 
 
 
 
Obr. 19  Dvouplášťové ocelové sběrné potrubí vidlicového osmiválcového motoru z vozu 
BMW X5 M. [9] 
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U vysokovýkonných motorů se používá často potrubí ze složitě tvarovaných trubek. 
Tvar a délka trubek je naladěna na specifický rozsah otáček. Příklad takového systému 
z nerezových trubek můžeme vidět na Obr. 20. U takového „laděného“ sběrného potrubí již 
neplatí podmínka umístění turbodmychadla co nejblíže motoru, ale naopak se snažíme co 
nejvíce využít pulzačního přeplňování zmiňovaného v předchozích kapitolách. Výrobci se zde 
snaží maximalizovat poloměr zatočení potrubí. Jednotlivé větve mají délku zvolenou tak, aby 
se neovlivňovalo vyplachování válců. Do měniče pulzací se jednotlivé trubky sbíhají pod co 
nejmenším úhlem z důvodu dobrého průtoku výfukových plynů. Nevýhodu přináší především 
složitost výroby. Potrubí se skládá z mnoha různě ohýbaných částí, jenž se pak pracně svařují 
v požadovaný tvar. Svařováním se snižuje tuhost stěn sekcí a potrubí je pak náchylné k 
praskání v důsledku tepelné expanze, smršťování a vibrací.  
 
 
Obr. 20  Příklad pulzačního sběrného potrubí řadového čtyřválce svařeného z nerezové oceli 
se sdruženým měničem pulzací osazovaného turbodmychadlem typu twin-scroll. [12] 
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3 Proudění skutečných (vazkých) tekutin 
 
Informace uvedené v této kapitole jsou čerpány z [5], [8]. 
 
3.1 Laminární proudění 
 
Laminární proudění se v technické praxi vyskytuje tam, kde jsou malé průtočné 
kanály, větší viskozita kapaliny a menší průtokové rychlosti. Jednotlivé částice proudící 
tekutiny se pohybují v rovnoběžných drahách, jenž jsou v přímé trubce rovnoběžné s její 
osou. Proudění je plně pod vlivem viskózních sil. Ty se projevují jako vnitřní tření proudící 
tekutiny. Každé rozrušení nebo rozvíření proudu je účinkem viskózních sil ihned utlumeno.  
Laminární proudění v potrubí nastává pro Re < Rekr ( pro potrubí kruhového průřezu 
Rekr = 2320), což je podmínkou platnosti Hagen-Poiseuillova zákona. Ten platí jen pro 
ustálené laminární proudění, kdy je rychlostní profil v jednotlivých průřezech stejný, což 
nastává po určité dráze od počátku trubice. Rychlostní profil tekutiny po vstupu do trubice má 
tvar rychlostního profilu ideální tekutiny. Zpočátku mají částice tekutiny u stěny rychlost 
stejnou jako v ostatním proudu tekutiny. Teprve stykem se stěnou jsou částice brzděny, čímž 
vznikají rozdíly v rychlostech částic a vznikají tečná napětí od vazkosti mezi jednotlivými 
vrstvami proudu. Tak jsou postupně zbrzďovány další částice, v jádru proudu jsou částice 
naopak urychlovány. Nakonec má rozložení rychlostí tvar kvadratické paraboly. Na stěnách 
se vytvoří vrstva tekutiny, která je v klidu. Pro rozběhovou dráhu platí vztah podle 
Boussinesqa 
 
Re065,0≥
d
xr
         [1] 
           
nebo podle Schillera 
 
  Re025,0≥
d
xr
.         [2] 
 
 
3.2 Turbulentní proudění 
 
Vzniká v potrubích o větších průměrech při průtoku látek s menší vazkostí, proudících 
vyšší rychlostí. Dráhy jednotlivých částic jsou nestálé, vzájemně se kříží (pohybují se i 
v příčném směru). Dochází k intenzivnímu promíchávání celého objemu proudící tekutiny. 
Rychlostní profil má tvar značně zploštělé paraboly. Nejvyšší rychlost je stejně jako u 
laminárního proudění v ose potrubí.  
Přechod mezi oběma druhy proudění nastává teoreticky náhle, dosáhne-li rychlost 
proudění tzv. kritické hodnoty. Přechod je však stále studovaný neuzavřený problém. Jeli Re
 
> 
Rekr neznamená to, že by laminární proudění nemohlo existovat, ale je nestabilní a i malé 
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poruchy proudění mohou být příčinou zhroucení laminárního proudu. Při určitých hodnotách 
Reynoldsova čísla (pro kruhové potrubí 2000 až 4000) se v potrubí objevují zprvu krátké 
úseky turbulentního proudu vystřídané delšími úseky laminárního proudění. S rostoucím Re 
jsou úseky turbulentního proudu stále delší, až  postupně laminární úseky zcela zmizí. Čelo 
této tzv. turbulentní zátky se pohybuje rychleji než jeho týl a zátka se s rostoucí vzdáleností od 
vstupu do potrubí stále prodlužuje, až se v dostatečné vzdálenosti objevuje jenom turbulentní 
proudění, i když se již Re dále nemění.  
 
 
3.3 Vlastnosti turbulentního proudění 
 
Okamžité hodnoty veličin, jako např. rychlostí, neustále kolísají kolem střední 
hodnoty. Pro technické výpočty v praxi jsou většinou důležité střední hodnoty zjištěné za 
dostatečně velký časový interval (např. rychlostní profil – závislost střední rychlosti na 
vzdálenosti od stěny potrubí). Odchylky okamžitých hodnot od středních můžeme rozdělit na 
periodické a nahodilé, kterým se říká fluktuace. Vlivem fluktuací se může dostat molekula 
z oblasti větší makroskopické rychlosti do oblasti menší makroskopické rychlosti a při nárazu 
předá druhé molekule část své hybnosti. Proces funguje i při přechodu z oblasti menší 
makroskopické rychlosti do oblasti menší. To se projevuje rostoucím odporem proti proudění, 
tzv. vnitřní tření tekutiny. 
Víry o různých velikostech se deformují, promíchávají a rozpadají až po nejmenší víry 
o velikosti několika setin mm, jenž jsou silně tlumeny viskozitou tekutiny a kinetická energie 
disipuje ve vnitřní tepelnou energii. Jednou vzniklé turbulentní proudění se dále udržuje samo 
tím, že vytváří nové víry, které nahrazují disipované víry. U turbulentního proudění je 
promíchávání (difuzní charakter) mnohem intenzivnější než u laminárního proudění, u něhož 
je směšování způsobeno pohybem molekul.  
Turbulentní víry jsou popisovány délkovým měřítkem l [m], které lze považovat za 
charakteristický rozměr, a rychlostním měřítkem u [m.s-1]. Samotná proudící tekutina je 
charakterizována kinetickou viskozitou ν [m2.s-1] jako její molekulární vlastností. Tyto 
veličiny jsou ve vztahu s Reynoldsovým číslem: 
 
ν
lu ⋅
=Re .          [3] 
 
Další důležitou veličinou je rychlost disipace ε [m2.s-3]. Při této rychlosti ztrácejí 
turbulentní víry svou kinetickou energii a přeměňují ji v teplo. Je definována 
 
l
u 3
=ε .           [4]
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Nahodilost změn u turbulentního proudění je převažující. Přesto v plně vyvinutém 
turbulentním proudění existují uspořádané skupiny vírových struktur, které se vyznačují 
náhodnými fluktuacemi fázového posunu. Délková měřítka těchto struktur se pohybují 
v rozsahu mezi délkovým měřítkem l a Kolmogorovým měřítkem η,  
 
4
1
3






=
ε
νη  ,         [5] 
 
přičemž v blízkosti stěny je jiná vírová struktura než uprostřed proudu tekutiny. 
           
 
3.4 Stacionární / nestacionární proudění 
 
Při průtoku tekutiny se mohou měnit stavové veličiny, tj. teplota, tlak a rychlost, 
postupně. Znamená to, že se jedná o proudění spojité. V každém elementárním objemu 
pracovní látky předpokládáme existenci lokální termodynamické rovnováhy a lze tedy tyto 
veličiny považovat v čase konstantní. U proudění nestacionárního jsou stavové veličiny 
funkcí času. Při průtoku reálné tekutiny potrubím konečného průřezu musí být splněny 3 
základní zákony: zákon zachování hmotnosti, energie a hybnosti. 
 
3.4.1 Rovnice kontinuity 
 
Rovnice kontinuity vyjadřuje zákon zachování hmotnosti. Pro proudící nestlačitelnou 
tekutinu platí, že součin průřezu S [m2]  a rychlosti v [m.s-1] je pro všechny průřezy stejný a je 
roven objemovému průtoku 
•
V [m3.s-1]. Tzn., že 
 
•
=⋅=⋅=⋅ VvSvSvS nn2211 .         [6] 
        
Pro proudění stlačitelné tekutiny: 
 
nnn vSvSvS ⋅⋅=⋅⋅=⋅⋅ ρρρ 222111  .      [7] 
     
Pro proudění stacionární platí, že .konstV =
•
 U nestacionárního proudění je rychlost a 
tedy i objemový průtok funkcí času )(tVv
••
= . 
Protože je rychlost v(r) rozložena po průřezu potrubí nerovnoměrně (její profil se mění 
se vzdáleností od středu potrubí r), počítáme v těchto případech se střední rychlostí v, což je 
rychlost, konstantní po celém průřezu, při níž je stejný průtok.  
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3.4.2 Energetická rovnice 
 
Tato rovnice vyjadřuje zákon zachování energie. Uvažujeme proudění tekutiny mezi 
dvěma průřezy bez přívodu vnější energie (mechanické nebo tepelné). V běžných případech 
však změnu potencionální energie u plynů neuvažujeme.  
 
3.4.3 Pohybová rovnice 
 
Zde se jedná o zákon zachování hybnosti. Vyplývá z druhého Newtonova pohybového 
zákona. Říká, že v určitém časovém okamžiku působí na elementární částici tekutiny 
objemové síly (hmotnostní) a povrchové síly (tlakové a třecí). Na rozdíl od dvou předchozích 
rovnic není pohybová rovnice skalární, nýbrž vektorová.  
Za předpokladu stacionárního proudění stlačitelné kapaliny platí, že 
 
)()( 1222212111 vvvSvvvS −⋅⋅⋅=−⋅⋅⋅ ρρ .       [8] 
      
Odvození a bližní popsání těchto základních zákonů zachování uvádí mnohé literatury 
a není možné se jimi více v této práci zabývat. 
 
 
 
4 CFD analýza proudění 
 
Informace uvedené v této kapitole jsou čerpány z [5], [6]. 
 
 
4.1 Princip CFD a systém Fluent 
 
Computational Fluid Dynamics (CFD) je metoda umožňující matematické modelování 
proudění tekutin, přenosu tepla, chemických reakcí a mnoho dalších procesů. Pro CFD 
analýzu úlohy, řešené v této práci, byl zvolen program Fluent. Ten pracuje na základě metody 
konečných objemů. Řešení jakékoliv úlohy, nejen pomocí CFD analýzy, lze obecně rozdělit 
do následujících kroků  - tvorba geometrie, 
   - tvorba výpočetní sítě, 
   - určení okrajových podmínek, 
   - samotné numerické řešení, 
   - vyhodnocení výsledků a jejich diskuze.     
 
Po posledním kroku může následovat změna modelu a opakování analýzy. Moje práce 
bude taktéž probíhat podle této posloupnosti. Jednotlivé kroky budou popsány v kapitolách 
s vlastním řešením. 
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4.2 Metoda konečných objemů 
 
Dá se říct, že spočívá ve 3 základních bodech. 
- Dělení oblasti na diskrétní objemy užitím výpočetní sítě. 
- Bilancování neznámých veličin v inviduálních konečných objemech a diskretizace. 
- Numerické řešení diskretizovaných rovnic. 
 
Fluent definuje diskrétní konečné objemy tak, že všechny proměnné jsou uchovány ve 
středech konečných objemů. Každá iterace sestává z několika kroků řešení rovnic základních 
zákonů zachování hmotnosti, energie a hybnosti. 
 
 
4.3 Interpolační schéma 
 
Protože Fluent ukládá složky rychlosti a skalárních veličin v geometrických středech 
konečných objemů definovaných sítí, je potřeba mít tyto hodnoty na hranicích daných 
objemů. Tyto hodnoty jsou získávány interpolací.  
 
Základní varianty interpolačních schémat, které se liší přesností: 
- Mocninná interpolace 
- Kvadratická interpolace 
- Interpolace 2. řádu 
 
 
4.4 Residuály 
 
Jsou mírou konvergence úlohy. Představují maximum rozdílu dvou odpovídajících si 
veličin ve stejném bodě po sobě následujících iteracích. Měřítkem je součet změn počítané 
veličiny v rovnici pro všechny buňky v oblasti. Snižující se hodnota residuálu svědčí o dobře 
konvergující úloze. Residuály sledujeme v průběhu výpočtu zobrazované číselně (Obr. 21) 
nebo graficky (Obr. 22). 
 
 
 
 
Obr. 21  Ukázka hodnot residuálů  zobrazovaných v průběhu výpočtu. 
 
Vysoké učení technické v Brně      
Fakulta strojního inženýrství                      DIPLOMOVÁ PRÁCE    Michal Andrys 
       
 
BRNO, 2010  28 
 
 
Obr. 22 Ukázka průběhů residuálů v úloze se stacionárním prouděním. 
 
 
4.5 Metody matematického modelování turbulentního proudění 
 
Základem každého numerického řešení turbulentního proudění je matematický a 
fyzikální model proudění, jenž vychází ze základních zákonů zachování. Zatímco pro 
laminární proudění tvoří pohybové rovnice, doplněné stavovou rovnicí a konstitučními 
vztahy, uzavřenou soustavu rovnic, je řešení turbulentního proudění mnohem obtížnější, 
neboť jednotlivé proměnné, tj. složky rychlosti, tlak, teplota a hustota, představují okamžité 
hodnoty náhodných nestacionárních veličin. Vzhledem k současným znalostem o turbulenci je 
každé řešení turbulentního proudění pouze jistou aproximací.  Při řešení pohybových rovnic, 
popisujících náhodné nestacionární trojrozměrné turbulentní proudění, jsou možné tři 
teoreticky odlišné přístupy. 
 
 
4.5.1 Metoda přímé simulace ( DNS – Direkt Numerical Simulation) 
 
Je dána velkými nároky na kapacitu počítače z důvodu velmi jemné výpočetní sítě. 
Potřebný počet uzlů sítě je úměrný Re9/4, takže se nároky velmi rychle zvyšují s rostoucím 
Reynoldsovým číslem. V současné době je přímá simulace možná pro Reynoldsova čísla do 
105, avšak metoda umožňuje určit i parametry turbulentního proudění, které nelze získat 
z experimentů. 
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4.5.2 Metoda velkých vírů ( LES – Large Eddy Simulation) 
 
Turbulentní proudění se skládá z vírů různých měřítek, od největších vírů, 
srovnatelných s rozměry oblasti, až k nejmenším vírům, v nichž probíhá vazká disipace. 
Turbulentní transport hmotnosti, hybnosti a energie je zprostředkován převážně velkými 
turbulentními víry. Víry o malých měřítkách se málo podílejí na transportních jevech, ale 
jejich prostřednictvím dochází k disipaci kinetické turbulentní energie v důsledku viskozity na 
teplo. Tyto malé víry jsou parametrizovány tzv. subgridními modely a odstraněny pomocí 
filtrace turbulentního pole.  
 
 
4.5.3 Statické modely turbulence 
 
Jsou založeny na metodě časového (Reynoldsova) středování ( RANS – Reynolds 
Averaged Navier-Stokes equations). Princip spočívá v rozdělení okamžitých hodnot 
nestacionárních veličin na střední a fluktuační část a v řešení pohybových rovnic pro střední 
hodnoty závisle proměnných. 
 
Statistický přístup, založený na středování Navies-Stokesových rovnic, zůstává 
nejpoužívanějším způsobem řešení turbulentního proudění. Soustava středovaných Navier-
Stokesových rovnic není uzavřená a musí být doplněna tzv. modelem turbulence.  
 
 
4.5.4 Boussinesquova hypotéza o vírové (turbulentní) viskozitě: 
 
Základem matematických modelů turbulence, hlavně těch jednodušších, je popis 
lokálního stavu turbulence vírovou (turbulentní) viskozitou. Je vyjádřena pomocí rychlostního 
měřítka u a délkového měřítka l, pro které platí 
 
ult ⋅≈µ .          [10] 
 
Úkolem jednotlivých modelů turbulence je vyjádřit turbulentní napětí a toky 
skalárních veličin pomocí zvoleného měřítka a určit rozložení tohoto parametru v proudovém 
poli. Většina modelů přitom využívá Boussinesqovy hypotézy o vírové viskozitě. Tato 
hypotéza předpokládá, že jsou turbulentní napětí a turbulentní toky úměrné gradientu střední 
rychlosti, teploty apod. 
 Na rozdíl od laminárního proudění, turbulentní viskozita není fyzikální vlastností 
tekutiny, ale proudění. Je silně závislá na míře turbulence a může se výrazně lišit v rámci 
proudového pole.  
Z hlediska modelování turbulentní viskozity v proudovém poli lze rozdělit modely 
turbulence do 3 skupin, a to na nularovnicové (algebraické), jednorovnicové a dvourovnicové 
modely, jenž jsou nazvané podle počtu doplňujících diferenciálních rovnic.  
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4.6 Typy statistických modelů 
 
4.6.1 Model směšovací délky (nularovnicový model) 
 
První model popisující rozložení turbulentní viskozity navrhl Prandtl. Turbulentní 
viskozita je vyjádřena v závislosti na střední hodnotě rychlosti a to ve zjednodušené podobě 
vztahem 
y
uI mt ∂
∂
⋅=
2ρµ ,         [11] 
 
kde Im je směšovací délka, která se stanoví na základě empirických vztahů. 
Tento model je vhodný pro modelování proudění ve smykové vrstvě. Nedostatkem je 
skutečnost, že se předpokládá lokální rovnováha, tj. produkce turbulentní kinetické energie je 
rovna rychlosti dispace. Model nepostihuje transport turbulence. 
 
4.6.2 Jednorovnicový model 
 
Aby bylo možné postihnout transport turbulentních parametrů, je nutné řešit pro tyto 
parametry diferenciální transportní rovnici. Nejjednodušší modely používají transportní 
rovnici pro rychlostní měřítko turbulentního pohybu k , kde k je kinematická (středovaná) 
energie turbulentního pohybu vztažená na jednotku hmotnosti.  
Jednorovnicové modely jsou vhodné pouze pro výpočet tenkých smykových vrstev, 
jako je mezní vrstva nebo stěnový proud. Zpravidla se ale používají v tzv. dvouvrstvém 
modelu, kde je oblast u stěny řešena jednodušším k-L modelem a oblast dále od stěny 
dvourovnicovým modelem. Transportní rovnici pro turbulentní energii lze použít v blízkosti 
obtékané stěny, kde jsou malé hodnoty turbulentního Reynoldsova čísla, ve stejném tvaru 
jako dále od stěny. Dvouvrstvý model tedy ve srovnání s dvourovnicovým modelem k-ε se 
stěnovými funkcemi nepředstavuje žádné problémy s nárůstem počtu uzlů výpočetní sítě a tím 
i výpočtového času.  
 
 
4.6.3 Dvourovnicový k-ε model 
 
Určuje turbulentní viskozitu pomocí dvou transportních rovnic pro k a ε. Model 
využívá Boussinesquovy hypotézy a vztahuje tµ  ke k a ε k vC , podle vztahu 
 
ε
µ
2kCvt =             [12] 
a 
 
klCv vt = .           [13] 
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Nevýhodou jednorovnicového modelu je algebraický vztah pro délkové měřítko, které 
je závislé na vzdálenosti od stěny. To značně komplikuje jeho použití i ve 2D případech (např. 
při nestrukturované síti), ale hlavně při řešení prostorového proudění. S výhodou se nabízí 
místo délkového měřítka rychlost disipace.  
Model obsahuje celkem pět empirických konstant, které lze určit pomocí 
jednoduchých případů proudění (jedná se o 21 ,,,, εεεµ σσ CCC k ). 
 
 
4.6.4 RNG k-ε model 
 
Tento model je odvozen z klasického k-ε modelu při využití matematického postupu 
zvaného metoda renomalizačních grup (RNG). Renomalizační procedura aplikovaná na 
turbulenci spočívá v postupné eliminaci malých vírů, přitom se přetransformují pohybové 
Navier-Stokesovy rovnice tak, že se modifikuje turbulentní viskozita, síly a nelineární členy. 
Předpokládá-li se, že tyto víry souvisí s disipací ε, pak turbulentní viskozita tµ , resp. tv  je 
závislá na měřítku turbulentních vírů a RNG metoda konstruuje tuto viskozitu pomocí 
iteračního odstraňování úzkých pásem vlnových čísel. 
Metoda RNG  je sice o něco pomalejší než klasický k-ε model, ale v oblastech 
zavíření (kde se proud zpomalí a je tam nižší Re) je přesnější.  
 
 
4.6.5 Reynoldsův napěťový model (RSM) 
 
Zahrnuje výpočet jednotlivých Reynoldsových napětí prostřednictvím diferenciálních 
transportních rovnic. Fluent v tomto případě řeší šest transportních rovnic pro Reynoldsova 
napětí, tři transportní rovnice pro středované složky rychlosti a rovnici kontinuity, transportní 
rovnici pro disipaci, transportní rovnici pro turbulentní energii v blízkosti stěny v případě 
explicitní okrajové podmínky pro napětí.  
 
 
4.6.6 Model k-ω 
 
Nevýhody použití rychlosti disipace pro vyjádření turbulentního délkového měřítka u 
k-ε modelů vyplývají z průběhu ε v blízkosti stěny. Byla proto navržena řada alternativ. Např. 
uveďme model k-ω podle Wilcoxe. Pro určení turbulentního délkového měřítka je zde použita 
tzv. specifická rychlost disipace  
 
k
ε
ω =            [14] 
 
místo pouhé rychlosti disipace ε. 
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4.6.7 SST model k-ω  
 
Z experimentů vyplývá, že turbulentní smykové napětí je v převážné části mezní 
vrstvy zhruba úměrné turbulentní energii. Klasické formulace turbulentní vazkosti ve 
dvourovnicových modelech tuto vazbu nerespektují a neberou v úvahu vliv transportu 
turbulentního smykového napětí. Bradshaw použil vazbu 
 
ka ⋅⋅= ρτ 1           [15] 
 
a využil vlastně pro výpočet smykového napětí transportní rovnici pro turbulentní 
energii a tím uvažoval i transport smykového napětí.  
 
4.7 Stěnové funkce 
 
Modelování proudění u stěny ovlivňuje přesnost numerického řešení v celé oblasti. 
V blízkosti stěny se řešené veličiny rychle mění, výrazně se zde uplatňuje přenos hybnosti a 
skalárních veličin. Turbulence je těsně u stěny potlačena, ve vnější části mezní vrstvy však 
dochází k výrazné produkci turbulentní energie v důsledku Reynoldsových napětí. Podle 
experimentů může být oblast u stěny, tzv. mezní vrstva, být rozdělena na více částí. 
Bezprostředně u stěny se nachází viskózní (laminární) podvrstva, proudění je zde téměř 
laminární a molekulová viskozita má zde dominantní vliv na přenos hybnosti, tepla a 
hmotnosti. Vnější část mezní vrstvy se označuje jako plně turbulentní vrstva a dominantní 
úlohu zde hraje turbulence. Mezi těmito vrstvami se nachází ještě přechodová vrstva, kde se 
stejnou mírou uplatňují účinky molekulární viskozity i turbulence.  
 
 
 
5 Vlastní CFD analýza stacionárního turbulentního proudění 
 
5.1 Tvorba geometrie 
 
Pro vytvoření 3D modelu lze použít celou škálu programů. Já jsem pro tento účel 
zvolil program TurboCad v14 z důvodů jeho jednoduchosti, nízkých nároků na počítač a 
mých dostatečných znalostí jeho obsluhy. 
Nejprve musely být stanoveny základní rozměry. Při jejich volbě jsem se snažil 
inspirovat skutečným potrubím daného motoru. Základní rozměry, jako jsou např. rozestup 
válců a průměr výfukových kanálů, jsem samozřejmě musel zachovat. Na druhou stranu by 
měl být model zjednodušený z důvodu snadné popsatelnosti či usnadnění úprav na jiné 
rozměrové varianty. Pro názornost a pro použití v dalších etapách úlohy došlo k rozdělení 
modelu na části, jejichž názvy ukazuje Obr. 23. Názvy částí slouží v podstatě pouze pro 
rozlišení. Část „kanál“ má nahrazovat výfukový kanál v hlavě válců daného motoru Lancia 
1.6 HF Turbo. Tomuto zhruba odpovídá průměr i délka kanálu. Skutečný kanál v hlavě válců 
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má samozřejmě složitý tvar, nicméně pro tuto simulaci proudění, kdy potřebuji obsáhnout 
chování ve spojení částí „dýza“ a „trubka“, je zvolené zjednodušení dostačující. U části 
„trubka“ byl průměr zvětšen na 40 mm z důvodu snahy o zachování principu rovnotlakého 
přeplňování. Další rozměrové parametry, např. úhel β, byly s výhodou zvoleny podle 
literatury [7], ve které firma Lotus Engineering řeší podobný experiment za pomocí 1D 
simulace, a případně upraveny dle potřeby. Tyto rozměry, uvedené na Obr. 24, musí být 
zachovány pro ostatní varianty úhlů α a β, abych byl schopen v rámci CFD analýzy větve 
objektivně porovnat. 
Počátek souřadného systému je s výhodou umístěn do spojnice os spojujících se 
potrubí, což mi později umožní rychlé a snadné vytvoření bodů či rovin v programech Icem 
CFD a Fluent zadáváním souřadnic (Obr. 24). 
 
 
 
Obr. 23  Části větve vytvořené v prostředí ICEM. 
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Obr. 24  Rozměry modelu samostatné větve. 
 
 
 
5.2 Tvorba výpočetní sítě 
 
Pro tento účel posloužil program ICEM CFD. Po importu modelu ve formátu „iges“ 
bylo nutno vytvořit jednotlivé, již zmiňované části. Následovalo promazání přebytečných čar 
a bodů geometrie, aby se při vytváření sítě uzlové body na tyto prvky zbytečně nevázaly. 
Ponechány zůstaly pouze hranice ploch, jež jsou patrné na Obr. 26. Výpočetní síť je hybridní, 
nestrukturovaná, tvořená tetragonálními a hexagonálními prvky. Pro celý objem modelu byla 
zvolena maximální velikost prvků 4 mm, kromě oblasti radiusu s nastavením menší velikosti 
2,5 mm. Správnost simulace proudění v blízkosti stěny je zaručena vytvořením prismat 
v počtu  5-ti vrstev a odstupňováním jejich výšky v poměru 1,2.  
Nesnadným úkolem je nalezení kompromisu při stanovení velikosti buněk sítě, která 
úzce souvisí s přesností výpočtu. Avšak se snižováním velikosti buňky roste celkový počet 
prvků sítě, prodlužující dobu numerického výpočtu. Naštěstí tento model není nijak 
prostorově ani geometricky náročný a dovoluje mi relativně jemnou výpočetní síť, 
zobrazenou na Obr. 25. Konečný počet buněk výpočtové sítě je cca 260 000 s nejmenší 
hodnotou kvality 0,2.  
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Obr. 25  Výpočetní síť modelu větve. 
 
Obr. 26  Řez výpočetní sítí 
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Obr. 27  Detail prismat Obr. 28  Detail v řezu výpočetní sítě 
 
 
5.3 Numerické řešení  
 
Prvním cílem úlohy je provést analýzu proudění za použití různých modelů 
turbulence. Úloha je řešena jako adiabatické proudění vzduchu s konstantní hustotou 1,225 
kg.m3 (tedy nestlačitelného) a viskozitou 1,7894.10-5 kg.m-1.s-1. Předdefinované hodnoty těchto 
veličin zůstaly ponechány. Okrajové podmínky jsou tlakové, podle Obr. 24 a Tab. 1. Výpočet 
jsem provedl pro modely turbulence k-ε Realizible, k-ε RNG, k-ω Standard a k-ω SST. Zvolil 
jsem doporučený postup, kdy jsem výpočet nechal rozpočítat metodou prostorové diskretizace 
First Order a posléze nechal výsledek ustálit na Second Order. Úkolem je sledovat 
hmotnostní tok na výstupní ploše (outlet). 
 
 
Umístění okr. podmínky Typ okr. podmínky Hodnota okr. podmínky 
Inlet 1 PRESSURE - INLET p1 = 50 kPa 
Inlet 2 PRESSURE - INLET p2 = 90 kPa 
Outlet PRESSURE - OUTLET p3 = 20 kPa 
Tab. 1  Okrajové podmínky. 
 
5.4 Vyhodnocení výsledků 
 
Během výpočtů došlo k předpokládaným komplikacím. Úloha špatně konvergovala, 
dokonce pro model k-ε Realizible divergovala. Následné zobrazení proudnic v post-procesoru 
ukázalo, že prostor potrubí za spojením proudů je krátký a nestačí pro ustálení sloučeného 
proudu. Nejspíše je příčinou špatné konvergence a nestability úlohy právě tento jev. Musí 
proto dojít k prodloužení této výstupní části potrubí, především kvůli ustálení proudu, i když 
ve skutečnosti, díky danému rozestupu válců a prostorovému omezení, bude část spojovací 
roury několikanásobně kratší. 
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5.5 Změna geometrie modelu 
 
Provedl jsem prodloužení výstupní části spojovací roury o 670 mm. Tím vznikla nová 
část, nazvaná „prodloužení“. Prakticky bude vytvořena až při tvorbě výpočetní sítě 
v softwaru Icem. Došlo taktéž ke zvětšení délky vstupních částí potrubí, nikoliv však o velké 
hodnoty, protože v těchto vstupních místech je proudění ustálené. Na Obr. 29 jsou všechny 
rozměry zakótovány a je zde také vyznačena plocha pojmenovaná „monitor“, na níž bude 
sledován průběh, respektive hodnota hmotnostního toku.  
Výpočetní síť je opět nestrukturovaná, hybridní, s převahou tetragonálních a 
hexagonálních elementů. V místě radiusu a spojení potrubí je hustota sítě lokálně zjemněna na 
velikost 2 mm. V oblasti prodloužení mají elementy naopak vetší velikost, protože v této 
oblasti nepotřebuji dosahovat výsledků s velkou přesností. Zmiňovaná část slouží pouze pro 
ustálení proudění. Velikost prvků sítě v jednotlivých částech jsem volil s ohledem na dosažení 
požadované přesnosti, avšak na druhou stranu také s ohledem na složitost a dobu dalších 
výpočtů. Počet prvků sítě této a dalších později uvedených variant se pohyboval kolem cca 
800 000 prvků, včetně prismat.  
 
 
 
 
Obr. 29  Nový model se zakótovanou změnou rozměrů. 
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Obr. 30  Částečný pohled na výpočtovou síť. 
 
 
 
 
Obr. 31  Popis názvů částí vytvořených v programu ICEM. 
 
 
 
 
 
Obr. 32  Detail prismat na vstupu (Inlet 1). 
 
    Obr. 33  Detail prismat na výstupu. 
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Obr. 34  Částečný řez výpočtovou sítí 
 
 
 
Obr. 35  Detail řezu výpočtové sítě 
 
 
 
6 Optimalizace jedné větve sběrného potrubí rovnotlakého systému 
 
Nyní přistupuji k  samotnému řešení úlohy s opraveným modelem. Opět zavádím 
zjednodušující předpoklady formou adiabatického stacionárního proudění nestlačitelného 
vzduchu s přednastavenými veličinami jako v předešlé kapitole. Taktéž okrajové podmínky 
zůstaly zachovány, jak je patrné z Obr. 36. 
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Obr. 36  Okrajové podmínky pro samostatnou prodlouženou větev α = 45°, β = 10°. 
 
 
 
6.1 Porovnání numerických modelů 
 
Provedu analýzu za použití různých modelů turbulence, a to již dříve popsaných k-ε 
RNG, k-ε Realizible, k-ω Standard a k-ω SST. Výsledky řešení s jednotlivými modely 
turbulence jsou shrnuty v Tab. 2 a pro názornost graficky zobrazeny na Obr. 37. V tabulce je 
uveden i počet iterací výpočtu, než se hmotnostní tok sledovaný na ploše „monitor“ začal 
přibližně ustalovat. 
 
 
Varianta Model turbulence Hmotnostní tok [kg/s] Počet iterací [-] 
1.  
k - ε 
 
RNG 0,33209 2034 
2. Realizible 0,33239 2889 
3. 
k - ω 
Standard 0,32822 2786 
4. SST 0,33630 1832 
Tab. 2  Hodnoty hmotnostního toku pro různé numerické modely turbulence. 
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Obr. 37  Grafické srovnání výsledků hmotnostního toku [kg/s] pro různé numerické modely. 
 
 
6.2 Nalezení nejvhodnější varianty samostatné větve 
 
Poněvadž nebyly k dispozici skutečné výsledky získané z praktického měření, nelze 
s jistotou porovnat, který z použitých numerických modelů vede k výsledkům nejvíce se 
blížících skutečným hodnotám. Avšak model k–ω SST se jevil jako nestabilnější a vhodný pro 
tento typ úlohy. Proto v dalších případech budou ostatní analýzy prováděny s tímto modelem 
turbulentního proudění. 
 
 
6.2.1 Vliv úhlu sevření potrubí „α“ 
 
Úhel, pod kterým vstupuje potrubí od jednoho válce do společné roury, jsem již dříve 
označil jako „α“. Úkolem tedy bude zjistit, zda má zásadní vliv na výsledný hmotnostní tok 
přenesený potrubím. Již nyní lze odhadnout, že ve spojení potrubí se proudy při velkém úhlu 
α budou hůře promíchávat, dojde zde k velkému víření, a proud z potrubí od výfukového 
ventilu bude brzděn.  
Nejprve bylo nutné připravit pro výpočet geometrické modely několika variant. 
Jelikož však při změně úhlu sevření α dochází ke změně průřezu v místě spojení potrubí, bylo 
zapotřebí stanovení podmínky, která by zaručila, aby byly všechny varianty porovnatelné 
z hlediska velikosti úhlu α. Pro tento účel jsem zavedl parametr „K“, což není nic jiného než 
délka hlavní osy elipsy vzniklé spojením obou potrubí v rovině kolmé k ose přívodního 
potrubí udávající nejmenší možný průřez. Všechny ostatní varianty byly modelovány tak, aby 
parametr „K“ byl vždy stejný, a proto došlo ke změnám úhlu zúžení β relativně malém 
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rozsahu. Cílem zavedení tohoto parametru byla snaha zachovat pro všechny varianty větve 
přibližně shodný průtokový průřez. Parametr „K“ lépe popisuje Obr. 38. 
 
Obr. 38  Větev potrubí se  zakótovaným rozměrovým parametrem "K". 
 
Vytvořil jsem tedy modelové varianty s úhly α = 90°, 60°, 45°, 30°, přičemž větev 
s potrubím svírajícím 45° byla ponechána z předchozí úlohy. Všechny varianty pro různé úhly 
α byly sestrojeny tak, aby byl vždy zachován parametr „K“ a následně vysíťovány způsobem 
popsaným v kapitole 5.5. Jednotlivé modely jsou zobrazeny na Obr. 39 - Obr. 42. 
 
 
 
Obr. 39  α = 30°, K = 22,4 mm. 
 
Obr. 40  α = 45°, K = 22,4 mm. 
 
Obr. 41  α = 60°, K = 22,4 mm. 
 
Obr. 42  α = 90°, K = 22,4 mm. 
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CFD analýza ukázala, že nejlepšího hmotnostního toku na výstupu lze dosáhnout 
konstrukcí potrubí svírajícího úhel 30°. Dá se tedy říct, že čím je menší úhel α, tím jsou lepší 
podmínky pro přenesení hmotnostního toku na výstupní část. Neanalyzoval jsem však úhel 
menší než 30°, jelikož by byl z hlediska konstrukce složitý a vzhledem k poměrnému nárůstu 
hmotnostního toku neefektivní. Pokud bych pominul krajní případ, tj. 90°, který je z mnoha 
hledisek nevhodný, liší se velikost hmotnostního toku při změně úhlu o 15° v řádu několika 
procent, dle Tab. 3. 
Na Obr. 44 - Obr. 47 jsou zobrazeny vektory rychlostního pole. Je zde patrné odtržení 
proudu od stěny v místě vyústění spojovacího potrubí do společné roury, což má za následek 
dosažení nadzvukové rychlosti proudu v blízkém okolí hrany. S rostoucím úhlem α je 
zmiňované odtržení větší, dochází k většímu omezení toku, ale oblast velké rychlosti se 
zmenšuje. Se zvyšujícím se úhlem klade proud tekutiny větší odpor druhému proudu, který 
vede od prvního vstupu společné roury, musí zde dojít ke složitějšímu promíchávání toků a 
první proud je brzděn druhým. U větví s úhlem 60° a 90° je názorné stáčení proudu po 
odtržení a vznik velkého počtu vírů.  
 
 
 
 
 
 
 
 
Tab. 3  Výsledný hmotnostní tok pro různé úhly sevření α, K =22,4 mm . 
 
 
Obr. 43  Grafické porovnání výsledků hmotnostního toku [kg/s] pro různé úhly sevření α. 
Úhel sevření α [°] Hmotnostní tok [kg/s] Procentuální rozdíl [%] 
30 0,35035 
       4,2 
          - 
45 0,33630 
        4,2 60 0,32260 
      20,9 90 0,26693           - 
Vysoké učení technické v Brně      
Fakulta strojního inženýrství                      DIPLOMOVÁ PRÁCE    Michal Andrys 
       
 
BRNO, 2010  44 
 
 
 
 
Obr. 44  Vektorové pole rychlosti pro α = 30°, K = 22,4 mm. 
 
 
 
 
Obr. 45  Vektorové pole rychlosti pro α = 45°, K =22,4 mm . 
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Obr. 46  Vektorové pole rychlosti pro α = 60°, K = 22,4 mm. 
 
 
 
 
Obr. 47  Vektorové pole rychlosti pro α = 90°, K = 22,4 mm. 
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6.2.2 Vliv úhlu zúžení „β“ 
 
V předchozí kapitole jsem měnil v malém rozsahu úhel zúžení dýzy β pro zachování 
parametru K. V tomto případě musím zachovat pro další geometrické modely konstantní úhel 
α a pozorovat hodnotu hmotnostního toku pro různé úhly β. Pro tento účel jsem zvolil α = 30°, 
jelikož se jedná o nejlepší variantu, zjištěnou v minulém kroku. Dále bylo nutné vypracovat 
další modely. Jednotlivé hodnoty úhlu β již nejsou pravidelně odstupňovány, protože jsem 
vycházel ze základní varianty použité v minulé analýze a pravidelné rozdělení hodnoty úhlu 
by již z konstrukčního a rozměrového hlediska nebylo možné. V první fázi jsem úhel zmenšil, 
ve druhé fázi jsem ponechal potrubí s konstantním průřezem a v poslední fázi byl úhel zvětšen 
o hodnotu limitovanou průměrem spojovacího potrubí, tzn. průměr 40 mm. Provedení nových 
modelů ukazují Obr. 48 až Obr. 51. 
 
 
Obr. 48  Zúžení  β = 19°,  α = 30°. 
 
 
Obr. 49  Zúžení  β = 14°,  α = 30°. 
 
 
Obr. 50  Zúžení β = 0°, α = 30°. 
 
Obr. 51  Rozšíření β = 3,6°; α = 30°.  
 
 
Analýza všech 4 variant proběhla samozřemně znovu podle postupu, jenž byl stanoven 
v předešlé úloze. Ukázalo se, že zužující se přívodní potrubí omezuje průtok a hmotnostní tok 
na výstupu je největší dokonce s rozšířením úhlu β. Obr. 52 ukazuje grafické srovnání 
velikosti hmotnostního toku a v Tab. 4 jsou výsledky číselně vypsány.  
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Nejlepší variantu s úhlem β = -3,6° jsem pro kontrolu analyzoval znovu. Tentokrát 
jsem zvolil pro proudění stlačitelný plyn s předdefinovanými hodnotami reprezentovanými 
modelem Ideal Gas, který zahrnuje měrné teplo, tepelnou vodivost, viskozitu a molekulární 
hmotnost. S použitím tohoto modelu prudce narůstá celková doba výpočtu, jelikož se nejprve 
musel ustálit s modelem konstantní hustoty a poté jsem teprve mohl nastavit model Ideal Gas. 
Z Tab. 4 plyne, že s použitím modelu stlačitelného plynu se výsledek liší. Při analýze 
nestacionárního proudění ověřím, zda odlišný výsledek stlačitelného a nestlačitelného plynu 
ovlivní závěr o nalezení optimální varianty úhlů α a β. 
 
 
 
Obr. 52  Grafické srovnání výsledků hmotnostního toku [kg/s] pro různé hodnoty  
zúžení  / rozšíření úhlu β, α = 30°.  
 
 
Úhel zúžení / 
rozšíření [°] Hmotnostní tok [kg/s] Tekutina Procentuální rozdíl [%] 
19° zúžení 0,33053 Nestlačitelná 5,7 - 
14° zúžení 0,35035 Nestlačitelná 
13,3 0° 0,39706 Nestlačitelná 3,1 3,6° rozšíření 0,40919 Nestlačitelná 
4,4 3,6° rozšíření 0,42814 Stlačitelná - 
     Tab. 4  Výsledný hmotnostní tok pro zužující / rozšiřující se vtokové potrubí pro 
     různé úhly β, α = 30°. 
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Obr. 53  Vektorové pole rychlosti pro zúžení β = 19°, α = 30°. 
 
 
 
 
Obr. 54 Vektorové pole rychlosti pro zúžení β  = 14°, α = 30°. 
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Obr. 55  Vektorové pole rychlosti pro β = 0°, α = 30°. 
 
 
 
 
Obr. 56  Vektorové pole rychlosti pro rozšíření β = 3,6°; α = 30°. 
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Obr. 57  Vektorové pole rychlosti pro rozšíření β = 3,6°; α = 30°; stlačitelný plyn. 
 
 
 
7 Vlastní CFD analýza nestacionárního turbulentního proudění 
 
 
7.1 1D model spalovacího motoru 
 
Okrajové podmínky a vstupní hodnoty pro simulaci proudění pomocí CFD můžeme 
získat buď z praktického měření na reálném motoru, nebo z výpočetního modelu. Velikosti 
tlaků, dosazených do okrajových podmínek, by se nejspíš zjišťovaly tlakovými čidly při 
zatěžování motoru na motorové brzdě. Jelikož však daný motor není k dispozici, dalo by se jít 
cestou analýzy jednorozměrného proudění potrubním systémem spalovacího motoru (např. 
pomocí softwaru Lotus Engine Simulation). Takový model je vyobrazen na Obr. 59. Po 
náročném odladění modelu bych dostal dostačující informace o průběhu tlaku ve výfukovém 
kanálu a v místě spojení do společného potrubí.   
 
 
7.1.1 Specifikace motoru 
 
Pro diplomovou práci byl použit motor z vozu Lancia delta 1.6 HF turbo i.e.. Jedná se 
o dvouvačkový řadový čtyřválec s elektronickým vstřikováním paliva přeplňovaný 
turbodmychadlem Garrett T2. 
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7.1.2 Parametry motoru 1.6 HF turbo 
 
Označení série motoru 831 B3.000 
Zdvihový objem [cm3] 1585 
Počet válců 4 
Kompresní poměr [-] 7,5 : 1 
Vrtání [mm] 84 
Zdvih [mm] 71,5 
Výkon [kW] 103 kW při 5500 1/min 
Točivý moment [Nm] 191 Nm při 3500 1/min 
Délka ojnice [mm] 125 
Turbodmychadlo Garrett T2 
   Tab. 5  Parametry motoru 1.6 HF turbo i.e.. 
 
 
7.1.3 Parametry rozvodového mechanismu 
 
Typ rozvodového mechanismu DOHC 
Počet ventilů na válec 2 
Průměr sacích ventilů  [mm] 41,8 
Průměr výfukových ventilů [mm] 36 
Zdvih sacích ventilů [mm] 9,1 
Zdvih výfukových ventilů [mm] 8,6 
Otevření sacího ventilu [°] 0 
Uzavření sacího ventilu [°] 40 
Otevření výfukového ventilu [°] 40 
Uzavření výfukového ventilu [°] 0 
   Tab. 6  Parametry rozvodového mechanismu. 
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Obr. 58  Časování ventilů. 
 
 
7.1.4 1D model spalovacího motoru Lancia 1,6 HF Turbo 
 
 
Obr. 59  Zjednodušený model motoru 1.6 HF turbo. 
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7.2 Vstupní data pro simulaci nestacionárního proudění 
 
7.2.1 Okrajové podmínky 
 
Průběh tlaků z 1D simulace proudění modelu spalovacího motoru by pro účel této 
práce přinášel mnohá úskalí. Získal bych sice data v podobě grafu a tabulkových hodnot, 
avšak signál by byl těžko popsatelným, což by znemožnilo jeho porovnání s průběhem 
výsledného hmotnostního toku získaného 3D simulací samostatnou větví sběrného potrubí. 
Navíc, 1D simulace těžko dostatečně zachytí chování či vlastnosti proudění v tak specifické 
oblasti jako je spojení potrubí do větve sběrného potrubí. Proto jsem se po konzultaci rozhodl 
do výpočtu zařadit průběh harmonický, přesně popsaný rovnicí  
 
)100sin(2000070000)( ttp ⋅⋅+= ,       [16] 
 
vykreslené na Obr. 60, kde p(t) je přetlak závislý na čase, resp. časovém kroku t. 
Maximální velikost tlaku, tj. 90 kPa, odpovídá tlaku okrajové podmínky použité na vstupní 
ploše v analýze se stacionárním prouděním. Velikosti tlaků zbývajících dvou podmínek 
zůstaly zachovány (viz. Obr. 61). Z rovnice funkce je zřejmé, že střední hodnota přetlaku je 
70 kPa s výchylkou ± 20 kPa.  
 
 
Obr. 60  Průběh přetlaku na vstupní části "Inlet 2".  
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Obr. 61  Okrajové podmínky pro nestacionární proudění.  
 
 
7.2.2 Volba časového kroku 
 
Velikost časového kroku musí být minimálně dvojnásobek vzorkovací frekvence.       
1 perioda tlakového signálu proběhne za 2 otáčky:  
 
111 20min1200min2400
2
11 −−− ==⋅⇒ sperioda ,     [17] 
stHzHzfrekvencevzorkovací 025,0
40
140202. min ==⇒=⋅= .   [18] 
 
Jelikož by vzorkování s časovým krokem 0,025s vhodně nepopsalo zvolený 
harmonický signál, zmenšil jsem časový krok na t = 0,0005s, který je již dostačující. Pro 
samotný výpočet jsem zvolil 20 iterací na 1 časový krok bez omezení podmínkou 
konvergence.  
 
 
7.3 Zpracování výsledků nestacionárního proudění 
 
Poněvadž Fluent prováděl v každém časovém kroku zmiňovaných 20 iterací, 
několikanásobně se prodloužila celková doba výpočtu s velkým počtem iterací oproti simulaci 
stacionárního proudění. Během samotné analýzy se maximální hodnoty residuálů pohybovaly 
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na hranici přesnosti 10-3, což je podle odborné literatury oblast postačující pro většinu 
technických aplikací.  
Díky tomu, že jsem na jeden ze vstupů (inlet2) přiváděl kolísající sinusový tlakový 
signál, se dal předpokládat průběh výsledného hmotnostního toku na výstupu podobného 
charakteru. Simulace proběhla pro všechny dříve popsané modely jednotlivých větví 
nahrazujících část sběrného potrubí. Výsledky analýzy s modelem nestlačitelného vzduchu 
jsou sjednoceny v Tab. 7 a Tab. 8. Pro názornost lépe poslouží Obr. 62 a Obr. 63. 
Simulace potvrdila nejvýhodnější varianty úhlů α a β. Potrubí svírající úhel α = 30° a 
40° má při daných podmínkách nejvyšší maximální hodnoty a amplitudy průběhu 
hmotnostního toku. Velikost úhlu β se jevila jako nejvhodnější varianta potrubí stálého 
průřezu, tj. β = 0°, a varianta s potrubím rozšiřujícím se na průměr spojovací roury, tj. β = -
3,6°. Avšak tento rozšiřující se nátrubek může mít nepříznivý vliv na odraženou tlakovou 
vlnu podporující proplachování, proto považuji za optimální variantu úhel β nulový. Navíc 
rozdíl v hodnotách hmotnostního toku obou těchto variant úhlu β je v konečném měřítku 
zanedbatelný. 
 
Úhel sevření α [°]                                   Hmotnostní tok [kg/s] 
Maximální  Střední Minimální 
30 0,34202 0,32173 0,30144 
45 0,33036 0,31033 0,29029 
60 0,31595 0,30265 0,28935 
90 0,27853 0,27191 0,26529 
Tab. 7  Výsledný hmotnostní tok pro různé úhly α, úhel β je závislý na parametru  
K =22,4 mm, nestlačitelný plyn. 
 
Tab. 8  Výsledný hmotnostní tok pro různé úhly β, úhel α = 30°, nestlačitelný plyn. 
 
 
Pro kontrolu jsem zopakoval celou proceduru pro stlačitelný plyn. Jelikož tento úkol 
vyžaduje nejprve ustálení výpočtu s konstantní hustotou, nechal jsem pouze pokračovat tyto 
úlohy s nastaveným modelem Ideal Gas. Ukázalo se, že hodnota hmotnostního toku je 
v případě stlačitelného média sice vyšší, ale poměr mezi jednotlivými variantami zůstává 
zachován. I když tato kontrola prokázala jiné výsledky, závěr zůstává stejný i při podmínkách 
více se blížících reálnému plynu. 
Úhel zúžení / rozšíření [°]                                  Hmotnostní tok [kg/s] 
Maximální Střední Minimální 
19° zúžení 0,32641 0,31084 0,29526 
14° zúžení 0,34202 0,32173 0,30144 
0° 0,38323 0,34767 0,31212 
3,6° rozšíření 0,39193 0,35337 0,31481 
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Obr. 62  Výsledný hmotnostní tok pro různé úhly α, úhel β je závislý na parametru  
K =22,4 mm, nestlačitelný plyn. 
 
 
Obr. 63  Výsledný hmotnostní tok pro různé úhly β, úhel α = 30°, nestlačitelný plyn . 
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Výsledky simulace dané analýzy pro nestacionární proudění stlačitelného plynu 
ukazují vyšší hodnoty přeneseného hmotnostního toku. Na Obr. 64 až Obr. 67 jsem graficky 
porovnal výsledky modelu se stlačitelným plynem s modelem Ideal Gas. Rozdíl mezi oběma 
maximálními hodnotami kolísajících průběhů hmotnostního toku se pohybuje v řádu několika 
procent a potvrzuje závěr řešené úlohy. 
 
Tab. 9  Výsledný hmotnostní tok pro různé úhly β, úhel α = 30°, stlačitelná tekutina. 
 
 
 
Obr. 64  Průběh hmotnostního toku pro úhel β = 19°, α = 30°. 
 
 
 
Obr. 65  Průběh hmotnostního toku pro úhel β = 14°, α = 30°. 
Úhel zúžení / rozšíření [°]                                  Hmotnostní tok [kg/s] 
Maximální Střední Minimální 
19° zúžení 0,33902 0,32508 0,31115 
14° zúžení 0,35816 0,33818 0,31820 
0° 0,40196 0,36590 0,32984 
3,6° rozšíření 0,41127 0,37268 0,33408 
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Obr. 66  Průběh hmotnostního toku pro úhel zúžení β = 0°, α = 30°. 
 
 
 
Obr. 67  Průběh hmotnostního toku pro úhel rozšíření β = 3,6°, α = 30°. 
 
 
Vysoké učení technické v Brně      
Fakulta strojního inženýrství                      DIPLOMOVÁ PRÁCE    Michal Andrys 
       
 
BRNO, 2010  59 
 
 
 
Obr. 68  Vektorové pole rychlosti pro úhel zúžení β = 19°, α = 30°, stlačitelný plyn. 
 
 
 
 
Obr. 69  Vektorové pole rychlosti pro úhel zúžení β = 14°, α = 30°, stlačitelný plyn. 
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Obr. 70  Vektorové pole rychlosti pro β = 0°, α = 30°, stlačitelný plyn. 
 
 
 
 
Obr. 71  Vektorové pole rychlosti pro úhel rozšíření b = 3,6°; a = 30°, stlačitelný plyn. 
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Obr. 72 Proudnice pro β = 0°, α = 30°, stlačitelný plyn. 
 
 
 
7.3.1 Model optimalizovaného sběrného potrubí 
 
Na základě poznatků z analýzy vlivu úhlů α a β, získaných a popsaných v předchozích 
kapitolách, jsem z vybraných variant větví zkonstruoval model sběrného potrubí jako celku 
(viz. Obr. 73 a Obr. 74). Připojovací potrubí od výfukových kanálů konstantního průřezu 
(tzn., že úhel β = 0°) se tedy sbíhá ve společnou rouru pod úhlem α = 30°. Systém připevnění 
sběrného potrubí k hlavě válců motoru zůstal zachován společně s přírubovým hrdlem pro 
vstup do turbíny turbodmychadla. Avšak samostatný vstup nátrubku krajního válce k turbíně 
turbodmychadla jsem nahradil jednotným vyústěním spojovací roury. Z Obr. 75 (skutečného 
optimalizovaného sběrného potrubí) je patrné, že jeho konstrukce dodržuje konstrukční 
pravidla zahrnutá v závěru 6. a 7. kapitoly. 
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Obr. 73 Model optimalizovaného sběrného potrubí. 
 
Obr. 74 Model optimalizovaného sběrného potrubí. 
 
 
Obr. 75 Sběrné potrubí motoru 1.6 HF turbo i.e.. 
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Závěr 
 
Prvním cílem diplomové práce bylo vypracovat přehled konstrukčních provedení 
sběrného potrubí používaných u přeplňovaných zážehových motorů. Tato část, zpracovaná 
v 2. kapitole, napomohla k základní představě, co vlastně požadovat od správně navrženého 
sběrného potrubí. Seznámil jsem se zde s principy i výhodami základních rovnotlakých a 
pulzačních výfukových systémů. Sběrná potrubí dnešních přeplňovaných zážehových motorů 
nejsou konstruována podle kritérií jednoznačně vycházejících z pulzačního nebo rovnotlakého 
systému. Dá se říct, že se v podstatě jedná o kombinace obou druhů systémů. Většina 
moderních provedení sběrného potrubí se vyznačuje co nejkratší délkou potrubí od 
výfukových kanálů spojujícím se pod co nejmenším úhlem (v práci je uváděn jako α).  
 
Při tvorbě modelu se musí brát zřetel nejenom na samotnou geometrii popisující reálný 
tvar, nýbrž i na podmínky simulace a technologické okolí. Základní rozměrový návrh jsem 
stanovil pro motor z vozu Lancia Delta 1.6 HF turbo i.e. a zahrnoval jednu větev sběrného 
potrubí. Pro dobrou konvergenci výpočtů simulace musel být můj prvotní model upraven, aby 
měl proud možnost ustálení. Místo měření požadované veličiny zůstalo v podstatě zachováno. 
Software pro CFD analýzu turbulentního proudění nabízení několik numerických modelů 
turbulence. Ze statistických dvourovnicových modelů se jevil jako nejstabilnější model k – ω 
SST, a proto byl zvolen pro celou následující analýzu stacionárního i nestacionárního 
proudění. 
 
Základem práce byla studie vlivu úhlů α, který svírá přívodní nátrubek se spojovacím 
potrubím, a úhel β označující velikost zúžení nátrubku při sledování hmotnostního toku na 
výstupní ploše, viz. kapitoly 6 a 7. Pro zjednodušení bylo počítáno s prouděním adiabatickým 
stacionárním i nestacionárním nestlačitelného plynu, následně kontrolováno s použitím 
modelu plynu stlačitelného. Ukázalo se, že za daných podmínek vychází nejvyšší hodnota 
hmotnostního toku pro co nejmenší úhel α. V práci byla analyzována nejmenší hodnota tohoto 
úhlu 30°, poněvadž ostřejší úhel by byl z prostorových a konstrukčních důvodů velmi obtížně 
realizovatelný. Naproti tomu studie vlivu úhlu β prokázala, že zúžením dochází ke vzniku 
ztrát a omezení hmotnostního toku. I když bylo dosaženo nejlepších výsledků rozšířením 
přívodního potrubí, došlo by v tomto případě k deformaci amplitudy odražené tlakové vlny 
podporující proplachování. Optimální varianta z hlediska přenesení maximálního 
hmotnostního toku je nátrubek bez zúžení, kdy je úhel β nulový. Použitím modelu 
stlačitelného plynu byly získány vyšší číselné hodnoty hmotnostního toku, přesto byl závěr 
studie potvrzen. 
 
Na základě všech získaných poznatků jsem na závěr vypracoval model možného 
sběrného potrubí vyhovující daným požadavkům. 
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Získání reálných hodnot hmotnostního toku na výstupu skutečného sběrného potrubí je 
velmi problematické, ale především by svou konstrukční, odbornou i časovou náročností na 
sestrojení zkušební trati dalece překročilo náplň a možnosti této práce. Na základě podobného 
experimentu provedeného firmou Lotus Engineering, blíže popsaného v literatuře [7], jehož 
výsledkům řádově odpovídají výsledky zpracované v práci, usuzuji o správnosti analýzy 
diplomové práce. V současnosti přinášejí moderní trendy velmi výhodnou spolupráci 1D 
simulací s 3D simulací proudění. Jelikož by jednorozměrný model dostatečně neobsáhl místa, 
jako je např. větev sběrného potrubí řešená v práci, nahrazuje se model v těchto místech 
modelem trojrozměrným.  
 
Závěrem mohu konstatovat, že všechny stanovené cíle této diplomové práce byly 
splněny. 
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Seznam použitých symbolů a zkratek 
 
 
pvy  tlak před turbínou   [MPa]   
pp  plnící tlak    [MPa] 
pv  tlak ve válci    [MPa] 
po  tlak okolí    [MPa] 
Vz1  zdvihový objem 1 válce motoru [m3]   
Re   Reynoldsovo číslo   [-] 
Rekr  kritické Reynoldsovo číslo  [-] 
xr  rozběhová délka   [m] 
d  průměr potrubí   [m] 
l  délkové měřítko   [m] 
u  rychlostní měřítko   [m.s-1] 
µ  dynamická viskozita   [Pa.s] 
ν  kinetická viskozita   [m2.s-1] 
νt  turbulentní viskozita   [m2.s-1] 
ε  rychlost disipace   [m2.s-3] 
S   průřez potrubí    [m2] 
v   střední rychlost proudění   [m.s-1] 
•
V   objemový průtok   [m3.s-1] 
ρ  hustota    [kg.m3] 
µt  turbulentní viskozita   [Pa.s] 
Im  směšovací délka   [m] 
k   turbulentní kinetická energie  [m2.s-2]    
Cν  empirická konstanta   [-] 
ω  specifická rychlost disipace  [m2.s-3] 
τ  vazké napětí    [Pa] 
α  úhel sevření    [°] 
β  úhel zúžení    [°] 
K   parametr    [mm] 
t  časový krok    [s] 
Cµ  konstanta    [-]  
σk  empirická konstanta   [-] 
σε  empirická konstanta   [-] 
σh  turbulentní Prandtlovo číslo  [-] 
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